Computational modeling of valvetrain mechanical losses by Mačuga, Martin
VYSOKÉ UČENÍ TECHNICKÉ V BRNĚ
BRNO UNIVERSITY OF TECHNOLOGY
FAKULTA STROJNÍHO INŽENÝRSTVÍ
ÚSTAV AUTOMOBILNÍHO A DOPRAVNÍHO
INŽENÝRSTVÍ 
FACULTY OF MECHANICAL ENGINEERING
INSTITUTE OF AUTOMOTIVE ENGINEERING
VÝPOČTOVÉ MODELOVÁNÍ MECHANICKÝCH
ZTRÁT VE VENTILOVÉM MECHANISMU
COMPUTATIONAL MODELING OF VALVETRAIN MECHANICAL LOSSES
DIPLOMOVÁ PRÁCE
MASTER'S THESIS
AUTOR PRÁCE Bc. MARTIN MAČUGA
AUTHOR
VEDOUCÍ PRÁCE doc. Ing. PAVEL NOVOTNÝ, Ph.D.
SUPERVISOR
BRNO 2010
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  3 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
Abstrakt 
Diplomová práce se zabývá výpočtovým modelováním mechanických ztrát ve 
ventilovém mechanismu, zjištěním vhodné metody řešení a její aplikaci na ventilový 
rozvod vznětového řadového čtyřválcového motoru. Dále se zabývá navržením 
vhodných úprav vedoucích ke snížení mechanických ztrát. Výpočet je proveden v MBS 
softwaru ADAMS. 
 
Klíčová slova: ventilový rozvod, mechanické ztráty, snížení ztrát, vznětový čtyřválcový 
motor, Adams.  
 
 
 
 
Abstract 
The thesis disserts upon computational modelling of valve train mechanical losses, 
finding the appropriate method of solving and its application on valve gear in Diesel in-
line four-cylinder engine. The thesis further disserts upon proposition of appropriate 
adjustments leading to the reduction of mechanical losses. The calculation was 
performed in MBS software ADAMS. 
 
Keywords: valve train, mechanical losses, reduction of losses, Diesel four-cylinder 
engine, Adams. 
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1. Úvod 
Spalovací motor si určitě nelze představit bez ventilového rozvodu, který řídí výměnu 
plynů ve válci. Celý rozvodový mechanismus má velký vliv na dosažení parametrů 
výkonu. Rozvodové ústrojí přenáší zdvih, rychlost a zrychlení od vačky k funkčním 
částem, ventilům, pístu vstřikovacího čerpadla atd. [7] 
Základem je přivést do spalovacího prostoru válce motoru co největší množství vzduchu 
nebo směsi vzduchu s palivem, dovolit co nejdokonalejší přípravu směsi a spálené 
zbytky paliva a zplodin co nejrychleji a dokonale odvést. Proto musí rozvody otevírat a 
zavírat ventily ve správný okamžik [7]. I přes značné tepelné a mechanické namáhání 
musí zabezpečovat bezporuchový provoz a co nejmenší hlučnost [8]. 
Ventilový rozvod čtyřdobých motorů zahrnuje ventily (konstrukční díly, které zahajují a 
ukončují výměnu plynů) a vačkový hřídel jako vlastní řídící prvek výměny plynu [7]. 
V dnešní době je hlavním pomocníkem při výpočtu a konstrukci motoru počítač a různé 
druhy softwaru, pomocí kterých je možno provádět různé analýzy a výpočty mnohokrát 
rychleji. Je možné výpočtově modelovat i různé situace, jako např. mechanické ztráty 
ve ventilovém mechanismu, což je úkolem právě této diplomové práce, kdy předmětem 
řešení bude motor od tuzemské firmy Zetor Tractors. Firma Zetor Tractors v dnešní 
době vyrábí převážně čtyřválcové vznětové motory přeplňované, které se odlišují 
výkonem pohybujícím se v rozmezí 45 kW až 95 kW. Jednotlivé parametry jsou 
uvedeny níže. 
Jak již bylo uvedeno, budou u motoru řešeny mechanické ztráty a to je i důvod, proč 
jsem si tuto diplomovou práci vybral. Ztráty provázejí spalovací motor od jeho počátku 
a hodně výrobců se zabývá jejich snižováním a znát alespoň rámcově postup jejich 
zjištění může být pro mne přínosem i při získávání budoucího zaměstnání. 
 
Parametry motoru: 
 
Uspořádání: řadový 
Počet válců: 4 
Pořadí vznětů: 1-3-4-2 
Objem: 4156 cm3 
Vrtání:105 mm 
Zdvih: 120 mm 
Jmenovité otáčky: 2200 min-1 
Typ ventilového rozvodu: OHV 
Typ časovacího rozvodu: ozubená kola 
Chlazení: kapalina 
 
 
 
 
 
     
                                                                  Obr. 1 Motor od firmy Zetor Tractors a.s. [32] 
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2. Charakteristika ventilového rozvodu 
2.1 Základní informace 
Ventilový rozvod je typ rozvodového mechanismu využívající ventily na řízení toku 
pracovních plynů skrz pístový motor. Jde o nejčastější typ mechanických rozvodů, 
používaných ve čtyřdobých spalovacích motorech. [17] 
Podle způsobu ovládání otevření a uzavření ventilu rozdělujeme ventilové rozvody na 
rozvody s ovládáním: mechanickým, hydraulickým a elektromagnetickým.  
Rozvody s ovládáním hydraulickým a elektromagnetickým mají velké výhody oproti 
mechanickému jako možnost optimalizace řízení otvírání a zavírání ventilů podle počtu 
otáček a zatížení motoru, a to jak z hlediska počátku otvírání ventilu, tak i celkové doby 
otevření ventilu. Současně je možno řídit i změnu zdvihu ventilu. Velkou výhodou je 
také velmi strmý náběh otevření a zavření ventilu, a tedy i dlouhá doba, po níž je 
otevřen plný průtočný průřez v sedle ventilu. I přes tyto výhody však oba systémy 
narážejí v současné době na řadu technických problémů. Proto se nejvíce používá právě 
mechanické ovládání ventilového rozvodu. Mechanické ovládání spočívá v tom, že 
základem těchto rozvodů je vačkový hřídel, jehož vačky prostřednictvím přenosových 
členů řídí otevření a uzavření ventilu. Otevření ventilu je odvozeno přímo od vačkového 
kotouče, uzavření ventilu pak zabezpečuje síla vyvolaná stlačením ventilové pružiny. 
Podle uspořádání této soustavy rozlišujeme rozvody označované zkratkami jejich názvů 
v angličtině. [8] 
2.2 Druhy ventilových rozvodů 
Každé používané konstrukční řešení rozvodového mechanismu se skládá z určitých 
součástí, které jsou různě uspořádány a uloženy buď v bloku válců nebo hlavě motoru. 
Podle tohoto hlediska pak rozlišujeme různé ventilové rozvody: [7] 
 
a) SV -  (Side Valve) 
 
b) OHV -  (Over Head Valve) 
 
c) OHC -  (Over Head Camshaft) 
 
d) DOHC -  (Double Over Head Camshaft) 
 
e) CIH -  (Camshaft In Head) 
 
f) Desmodromický rozvod 
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2.3 Ventilový rozvod OHV 
OHV rozvod se používal u většiny naftových motorů. Ale i v dnešní době se hodně 
používá u traktorů, nákladních automobilů a některých osobních automobilů. Jeho 
výhodou je jednoduchá konstrukce. U tohoto rozvodu jsou ventily umístěny v hlavě 
válce motoru, ale vačkový hřídel je umístěn v bloku motoru. Spalovací prostor je 
vytvořen pouze nad pístem a poloha ventilů přispívá k jeho vhodnému tvaru, příznivě 
ovlivňujícímu spalování. Pohon je zajištěn od vačky přes zdvihátko, ventilovou tyčku 
na vahadlo a to přímo ovládá ventil. Vačkový hřídel je poháněn od klikového hřídele 
ozubenými koly a řetězem. [7] 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2 Ventilový rozvod OHV – popis jednotlivých částí [12] 
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Nevýhodou tohoto rozvodu jsou velké pohybující se hmoty rozvodových součástí 
způsobené zvětšením vzdálenosti mezi klikovým hřídelem a ventily. Vzrůstá tím 
hmotnost pohybujících se součástí, z čehož vyplývá nevhodnost použití pro 
vysokootáčkové motory, dále vzrůstají setrvačné síly, pravděpodobnost poruchy, 
možnost kmitání atd. Další nevýhodou je složitější blok válců a vyšší hlučnost. Naproti 
tomu výhodou OHV rozvodu je, že umožňuje jednoduchou demontáž jednotlivých hlav 
válců vznětového motoru při opravách, snadné seřizování ventilové vůle, hlava motoru 
je nižší, možnost umístění většího počtu ventilů a také, že sací i výfukové kanály jsou 
kolem ventilů výrazně napřímeny, čímž klesají odpory při proudění čerstvé náplně i 
výfukových plynů. [7] 
 
 
 
 
 
 
Obr. 3 Ventilový rozvod OHV [26] 
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Naftové motory se často stavějí s rozvodovým ústrojím OHV také proto, že rozvod 
OHC vede u naftových motorů k obtížnému umisťování vstřikovacích ventilů v hlavě. 
Výhody rozvodu OHC se u naftových motorů nemohou plně uplatnit, protože tyto 
motory mají zpravidla podstatně nižší otáčky než motory zážehové. U OHV rozvodu je 
počet stykových ploch v ústrojí a jejich zatížení větší a pružina ventilu je silnější než u 
OHC rozvodu. Takže vliv opotřebení stykových ploch na spolehlivost motoru je větší. 
Blok válců pro OHV rozvod se odlévá s větším počtem jader než pro OHC rozvod, 
takže odlitek je i méně přesný. Rozvod OHV se složitěji udržuje v provozu a opravuje 
než rozvod OHC. Stojaté motory s rozvodem OHV jsou zpravidla nižší než s ústrojím 
OHC. Motory s OHV rozvodem používají ozubená kola k pohonu vačkového hřídele, 
naproti tomu běžné motory s OHC rozvodem používají nejčastěji řetězový pohon. [3] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 4 Ventilový rozvod OHV – Zetor 3011 (popis jednotlivých částí) [25] 
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2.4 Hlavní části ventilového rozvodu OHV 
Hlavní části ventilového rozvodu OHV jsou: 
• Ventily 
• Ventilové tyčky 
• Ventilové pružiny 
• Zdvihátka ventilů 
• Vahadla ventilů 
• Vačkové hřídele 
 
 
 
 
                Obr. 5 Ventily [20]       Obr. 6 Ventilová tyčka [26] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 7 Ventilové pružiny [26] 
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Obr. 8 Zdvihátka ventilů [26] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 9 Vahadlo ventilu s kladičkou  [26]                       Obr. 10 Vahadla ventilů [26] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 11 Vačkové hřídele [23] 
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3. Přehled mechanických ztrát ve ventilovém rozvodu 
3.1 Úvod 
Každý mechanický stroj má svou účinnost. Snahou každého konstruktéra je přijít s 
takovým řešením, které má co nejmenší mechanické ztráty. Při nadměrných ztrátách 
vzrůstá potřeba dodávky větší energie na provoz takového zařízení, v případě 
spalovacích motorů klesá dosažitelný výkon a vzrůstá spotřeba paliva. [14]  
Vnitřní ztráty je možné rozdělit na čistě mechanické a hydraulické. Mechanické ztráty 
jsou závislé na zatěžujících silách, součiniteli tření a třecí ploše. Třecí ztráty jsou závislé 
na poměru maximálního a středního efektivního tlaku – čím je rozdíl menší, tím lepší 
účinnosti je možné dosáhnout. Čím vyšší otáčky, tím větší ztráty, takže pro dosažení 
vysokých otáček je nutné použít co nejnižší hmotnosti posuvných částí. Pro každé 
otáčky je nutná určitá maximální hmotnost posuvných částí a pro další zvyšování otáček 
je potřeba dále na hmotnosti ubrat, jinak sice je možné otáček dosáhnout, ale bez 
nárůstu výkonu, vše se ztratí na mechanických odporech. [14] 
Se snižující se teplotou se mění vůle a viskozita oleje a ztráty rostou. Mechanická 
účinnost není konstantní veličina. Je třeba si uvědomit, že v případě vysokých otáček je 
vždy výrazně menší, protože ztráty rostou s druhou mocninou otáček. [14]  
Při změně otáček směrem dolů se sice určité veličiny působící na velikost ztrát zmenší, 
ale jiné veličiny se mohou zvětšit a podle jejich poměru dojde k míře zlepšení 
mechanické účinnosti. Každopádně nejvíce proměnlivou veličinou jsou hydraulické 
ztráty při výměně obsahu válců. Jakékoli seškrcení sacího potrubí značně zvýší 
hydraulické ztráty a tak provoz s částečným výkonem sníží mechanickou účinnost vždy, 
i když poklesnou ztráty třením díky poklesu spalovacích tlaků. Tento jev také částečně 
vysvětluje nízkou spotřebu paliva vznětových motorů, které žádné škrcení v sání 
nemají, a to i při menší výhřevnosti nafty proti benzínu. [14] 
Mechanická účinnost závisí na druhu motoru, rychloběžnosti motoru, dokonalosti 
provedení motoru, viskozitě mazacího oleje, provozním stavu (teplotách) a technickém 
stavu. [14] 
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3.2 Obecné rozdělení mechanických ztrát 
Mechanické ztráty můžeme rozdělit na: 
• Třecí ztráty 
• Ventilační ztráty 
• Hydraulické ztráty 
• Ztráty způsobené pohonem pomocných zařízení 
 
Třecí ztráty: zahrnují ztráty třením kluzných ploch pístu, pístních kroužků, v ložiskách,  
 v rozvodovém mechanismu atd. 
 
Ventilační ztráty:  odpor prostředí kladený rychle se pohybujících částí. 
 
Hydraulické ztráty:  odpory kladené průtoku vzduchu, paliva, spalin, v rozvodových  
   orgánech při výměně náplně válce. 
 
Ztráty způsobené pohonem pomocných zařízení:  trvale odebíraným příkonem  
    z klikového hřídele motoru  
    (alternátor, olejové a palivové  
    čerpadlo,ventilátor chlazení)  
 
Orientační procentuální rozdělení mechanických ztrát pro obecný motor: [14] 
 
Píst se podílí na ztrátách asi z 37% 
Pístní kroužky se podílí na ztrátách asi z 13% 
Klikový hřídel (včetně víření) se podílí na ztrátách asi z 16 - 20% 
Ztráty v rozvodu se podílí na ztrátách asi z 11% (v pohonu vačkového hřídele převyšují) 
Ztráty hydraulické se podílí na ztrátách asi z 16% 
Zbytek spotřebují olejové, vodní a palivové čerpadlo asi 3 - 7% 
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3.3 Ztráty třením 
Tření těles, která jsou zatížena a vykonávají relativní pohyb, je jev poměrně 
komplikovaný. Tření je nejobecněji definováno jako ztráta mechanické energie 
v průběhu, na počátku či na konci relativního pohybu stýkajících se oblastí materiálů 
[5]. V zatížených pohyblivých kontaktech tření představuje nežádoucí odpor proti 
pohybu, který má za následek snížení účinnosti při převodu mechanické energie a 
opotřebení třecích ploch, tedy jejich poškozování. Při relativním pohybu těles vzniká 
v jejich stykové ploše smykové tření. Třením se rozumí pasivní odpor vůči relativnímu 
pohybu těles. Přímým důsledkem tření je opotřebení, což je odstraňování částic 
z funkčního povrchu, čímž se mění rozměry i tvar a zhoršuje se kvalita povrchu. [6] 
Za provozu motoru dochází mezi stykovými plochami buď ke tření kapalinnému nebo 
polosuchému. V prvním případě jsou třecí plochy odděleny vrstvičkou oleje, ve druhém 
dochází k částečnému kontaktu vrcholků nerovností třecích povrchů. [13] 
 
Kapalinné (hydraulické) tření  
 
Vyskytuje se u ložisek klikového a vačkového hřídele a je umožněno přívodem 
tlakového oleje do ložiska. Vedle dostatečného přívodu oleje je podmínkou vzniku 
hydraulického tření i určitá minimální rychlost vzájemného pohybu třecích ploch a 
vznik mazacího klínu na vstupu do zatížené části ložiska. [13] 
 
Mezní, polosuché tření  
 
Je umožněno polárními molekulami minerálního oleje, které jedním svým koncem 
přilnou ke kovovému povrchu třecích ploch, pokryjí celou stykovou plochu a spolu s 
volnými molekulami oleje vytvoří mezní vrstvu. V této vrstvě dochází k nárazům 
molekul na sebe a v nejzatíženějších místech dochází i ke styku kovových povrchů. 
Opotřebení povrchů i třecí ztráty jsou v tomto případě podstatně větší než u tření 
kapalinného. [13]  
Mezní tření se vyskytuje na všech třecích plochách motoru, které nejsou tlakově 
mazány. Ale i v případe tlakového mazání ložisek klikového hřídele existují provozní 
režimy motoru, kdy dochází k polosuchému tření. Jedná se o start a doběh motoru. V 
těchto případech olejové čerpadlo nedodává dostatečné množství oleje a vzájemné 
rychlosti mazaných povrchů jsou příliš malé. K překonání těchto krátkodobých stavů 
slouží vlastnosti ložiskového kovu tenkostěnných ložiskových pánví, které jsou schopny 
zabezpečit pro potřebnou dobu odvod zvýšeného tepla vznikajícího při mezním tření. 
Viskozita oleje v mazací vrstvě ovlivňuje u hydrodynamického mazání únosnost mazací 
vrstvy. Nesmí však být nepřiměřeně vysoká, protože s nárůstem viskozity vzrůstají 
hydraulické ztráty kapalinného tření, což se projeví na mechanických ztrátách motoru i 
na ohřevu oleje v ložisku. [13] 
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3.3.1 Tření mezi vačkovým hřídelem a ložisky 
Vačkový hřídel je uložený ve většině případů v kluzných ložiskách, výjimečně se 
používají valivá ložiska [7]. Valivá ložiska jsou vhodnější např. pro uložení vahadel, 
pístních čepů atd. a to z důvodu, že kluzná ložiska nejsou vhodná pro nízké otáčky a 
kývavý pohyb, kdy se u nich již z principu nemůže vytvořit hydrodynamická vrstva, 
naproti tomu valivá ložiska tento problém nemají. 
Kluzná ložiska jsou výrobně levná, tichá v provozu a vykazují značnou životnost 
(několikrát vyšší než valivá). Z hlediska ztrát třením jsou na tom ale o něco hůře. [14] 
Při mazání se vytváří mezi povrchy vrstva maziva, neboli tzv. hydrodynamické mazání, 
které je založeno na principech: [6] 
a) Mezera mezi stýkajícími se plochami se musí klínovitě zužovat ve smyslu 
proudění maziva. 
b) Mezera musí být zaplněna mazivem vhodné viskozity. 
c) Musí existovat relativní pohyb, dostatečně velkou rychlostí unášející přilnuté 
mazivo ve smyslu zužující se mezery. 
Tření je závislé na viskozitě oleje a ložiskové vůli a to tak, že kluzná ložiska pracují 
spolehlivě jen do nejnižší kluzné rychlosti, která právě závisí na viskozitě oleje a 
ložiskové vůli. Kluzná rychlost je malá při rozběhu a doběhu motoru, takže nastává 
mezní mazání a ložisko pracuje v obtížných podmínkách (větší tření). [3] 
Nejvyšší kluzná rychlost je také omezena, a to turbulentním prouděním v mazací vrstvě 
a nejvyšší dovolenou teplotou oleje. [3]  
 
Obr. 12 Vačkový hřídel s ložisky mezi kterými dochází ke tření [26] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 13 Vačkový hřídel ventilového rozvodu OHC uložený v ložiskách [26] 
 
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  20 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
3.3.2 Tření mezi vačkou a zdvihátkem ventilu 
Kontakty mezi vačkami a zdvihátky jsou 
vystavovány náročným tribologickým (nauka o 
tření, mazání a opotřebení) podmínkám [16]. Je to 
kontakt, kdy otáčející se vačka vytváří tření na 
přitlačovaném zdvihátku ventilu. Dochází zde 
k proměnlivé změně tloušťky mazacího filmu 
s časem nebo s úhlem natočení vačky. Důležitou 
roli zde hraje i Hertzův tlak (napětí v dotyku ve 
valivém bodě) a unášivá rychlost, která se může 
hodně měnit během jednotlivých cyklů vačky. 
Výpočet Hertzova tlaku mezi vačkou a zdvihátkem 
ventilu je velice důležitý z hlediska posouzení 
kvality vzájemného kontaktu [16]. Mazání probíhá 
olejem odstřikujícím z míst mazaných tlakově. 
Oleje nesmí být málo, protože by tím docházelo 
k polosuchému mazání a tím ke zvýšení tření, ale 
přemazávání také škodí.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 14 Ventilový rozvod nákladního   
           automobilu Mercedes [26]  
 
Největším problémem jsou místa styku vačky 
se zdvihátkem v bodech změn zrychlení. U 
rovného dna zdvihátka je styk prakticky 
přímkový, plocha je tedy malá a tlak na mm2 je 
velký. Snížit tření lze např. snižováním 
drsnosti povrchu vačkového hřídele a 
zdvihátka ventilu. Pro udržení nízké hodnoty 
drsnosti povrchu je moderní metoda aplikace 
tenkých, tvrdých a odolných povlaků, jako je 
nitrid chrómu (CrN) nebo nitrid titanu (TiN). 
Dále jsou např. dráhy vaček zušlechťovány, 
broušeny a lapovány. [16] 
 
 
Obr. 15 Část vačkového hřídele se zdvihátky  
              ventilů kde dochází ke tření  
              5-zdvihátko ventilu, 6-vačkový hřídel [26] 
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3.3.3 Tření mezi vahadlem a ventilovou tyčkou 
Ventilové tyčky jsou nejčastěji vyrobeny z ocelové nebo duralové trubky, do níž jsou 
zalisovány dvě koncovky. Jedna pro styk ventilové tyčky a zdvihátka ventilu a druhá 
právě pro styk ventilové tyčky a 
vahadla. Vzhledem k prostorovému 
vztahu mezi uložením ve zdvihátku a 
vahadlu mají tyto koncovky kulové 
zakončení. Kulový kloub je součástí 
šroubu pro seřizování ventilové vůle a 
dosedá do kulového vybrání (pánve) 
ve ventilové tyčce. Právě v tomto 
styku dochází ke tření, které je závislé 
na velikosti přítlačných sil, které 
pokud rostou, tak se zvětšuje i tření 
mezi vahadlem a ventilovou tyčkou. 
Mazání kulových kloubů je 
zabezpečováno olejem rozstřikujícím 
se z tlakově mazaných ložisek 
vahadla, nebo u tyček, které slouží k 
přívodu oleje do ložiska vahadla, je 
využit protékající olej. [8]  
                                                                  Obr. 16 Místo kde mezi vahadlem a    
                                                                                 ventilovou tyčkou vzniká tření [26] 
 
Tímto se mezi vahadlem a ventilovou tyčkou 
vytvoří vrstva oleje a tření tím závisí na 
viskozitě daného oleje. Plocha styku vahadla 
s ventilovou tyčkou je dokonale opracována, 
povrchově kalena a broušena. [7] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 17 Ventilový rozvod OHV nákladního automobilu SCANIA [26] 
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3.3.4 Tření mezi vahadlem a čepem vahadel (uložení vahadla) 
Vahadlo je na horní ploše hlavy válců, která je společná pro všechny válce, uloženo na 
průběžném trubkovém čepu. Nejčastěji je použito kluzné uložení s bronzovým 
pouzdrem. Mezi tímto čepem a vahadlem dochází ke tření. Protože kluzné uložení 
vahadel musí být tlakově mazáno, je trubkový čep využíván k přívodu tlakového oleje 
k ložiskům vahadel. Otvorem v kozlíku je do vnitřního prostoru čepu přiveden vývrtem 
v hlavě motoru tlakový olej [8]. Olej má vytvořit vrstvu, která zajišťuje kapalinné tření 
a zabraňuje tak styku dvou kovových ploch (plochy se pohybují po vrstvě oleje). Pokud 
by oleje bylo málo, docházelo by ke snížení vrstvy maziva a ke styku dvou částí, a tím 
ke zvýšení tření. 
   
Obr. 18 Uložení vahadel – vznik tření [26] 
3.3.5 Tření mezi vahadlem a ventilem 
Jak už bylo řečeno, vzniká mezi vahadlem a ventilovou tyčkou tření. Vahadlo ovšem 
zapříčiňuje ještě další tření a to mezi vahadlem a ventilem. A to tak, že styková plocha 
vahadla dosedá na konec dříku ventilu a v tomto místě vzniká tření, které je vyvoláno 
silou od vahadla a od ventilové pružiny. Styková plocha vahadla dosedající na dřík 
ventilu je kalená. Čelo dříku ventilu je také kaleno, tvrdost kalené vrstvy je 45 až 55 
HRC. [8] 
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Tvar dosedací plochy je válcový, nebo mírně 
kuželovitý, což zajišťuje, že bod kontaktu vahadla 
s dříkem ventilu se nachází mimo osu ventilu a 
zabezpečuje jeho pootáčení [8]. Dotykové plochy 
musí mít vhodné povrchové úpravy pro snížení 
tření a musí být zabezpečeno mazání, které je 
v tomto případě prováděno ostřikováním od 
jiných mazaných součástí. 
 
Obr. 19 Dotyk vahadla a dříku 
 ventilu [26] 
 
 
 
 
 
 
Obr. 20 Dotyk vahadla a dříku ventilu – vznik tření [24] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 21 Shrnutí tření na vahadle – v uložení vahadla uprostřed, s ventilovou tyčkou 
vlevo a s dříkem ventilu vpravo [26] 
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3.3.6 Tření na dříku ventilu (mezi ventilem a vedením ventilu) 
Vedení ventilu slouží k tomu, že středí talíř ventilu do sedla, odvádí teplo z dříku 
ventilu a zabraňuje vnikání oleje podél ventilu. Vedení by tedy mělo být co nejdelší, 
vůle mezi dříkem a vedením co nejmenší a mělo by sahat co nejblíže k talíři ventilu.  
Vedení bývá většinou zalisováno do hlavy, ale jsou i motory bez zvláštního vedení 
ventilu, kde ventily jsou vedeny přímo v hlavě [1]. Vzhledem k tomu, že ventily se 
neustále otevírají a zavírají, neboli, že se pohybují ve vedení ventilu, vzniká tření mezi 
dříkem ventilu a vedením ventilu. Dřík vedení bývá mazán obvykle z ložisek vahadla. 
Je však nutné, konec vedení upravit tak, aby oleje nebylo ani příliš mnoho ani málo [1]. 
Vedení ventilu nebo také  vodítka ventilů jsou pro minimalizaci průniku mazacího oleje 
z prostoru hlavy válců do vodítek opatřena v horní části těsnícími kroužky [11].  
 
Obr. 22 Uložení ventilu a detail těsnění dříku ventilu [26]  
 
Z toho vyplývá, že dřík ventilu se ve 
vodítku pohybuje v podmínkách téměř 
polosuchého tření [11]. Při nedostatku oleje 
se používá miskovitého vybrání na vedení 
[1]. Množství oleje je třeba regulovat na 
úkor tření, protože při velkém množství 
oleje ve vedení by se mohl dostávat do 
spalovacího prostoru a zhoršovat spalování. 
Vzhledem k menšímu množství oleje, a tím 
horšímu mazání, je důležitá kvalita povrchu 
dříku ventilu a vedení ventilu. Pro zlepšení 
třecích vlastností se někdy vnitřní průměr 
vedení fosfatizuje, popřípadě se používá 
kalených vedení popuštěných na určitou 
tvrdost [1]. Jen pro zajímavost, např. 
martenzitická ocel dříku má dobré kluzné 
vlastnosti v litinovém vodítku s obsahem 
feritu nižším než 3 %. [8]  
 
                                                                       Obr. 23 Uložení ventilu motoru BMW [26] 
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3.4 Mechanické ztráty v převodech ventilového rozvodu 
K tomu, aby vačkový hřídel mohl ovládat otevírání a zavírání ventilů, musí být něčím 
poháněn. Tuto úlohu plní klikový hřídel. Z klikového hřídele je přenášen kroutící 
moment na vačkový hřídel pomocí převodů. U čtyřdobých motorů je převodový poměr 
mezi klikovou a vačkovou hřídelí 1:2 [8]. Vačkový hřídel se otáčí 2x pomaleji než 
hřídel klikový, protože čtyřdobý motor vykoná jeden pracovní cyklus za dvě otáčky 
klikové hřídele [17]. Nejčastěji je náhon uspořádán na předním konci klikové hřídele. U 
řadových motorů s velkým počtem válců je však vhodnější k pohonu vačkové hřídele 
zadní konec klikové hřídele (u setrvačníku). Důvodem je, že torzní kmity dlouhých 
hřídelí se z předního konce přenášejí do mechanismu ventilového rozvodu a ovlivňují 
tak časování rozvodu, kmitání rozvodu a zvyšují dynamické namáhání prvků 
rozvodového mechanismu [8]. Pohon musí být řešen tak, aby umožnil přesné nastavení 
vzájemné pozice klikového a vačkového hřídele a aby se během provozu motoru toto 
nastavení nezměnilo. Proto musí být řešen převodem s tvarovým stykem [17]. 
Převod mezi klikovým a vačkovým hřídelem může být realizován: 
• Ozubeným převodem 
• Řemenovým převodem 
• Řetězovým převodem 
Všechny tyto převody zapříčiňují mechanické ztráty, ať už třením nebo ohybovým 
odporem řemenu a tyto ztráty počítáme mezi ztráty ve ventilovém mechanismu.  
3.4.1 Ztráty v ozubeném převodu 
Ozubenými převody se převádí otáčivý pohyb a mechanická energie z jednoho hřídele 
na druhý pomocí ozubených kol [4]. Používají se většinou, když je vačkový hřídel 
umístěn v bloku motoru (rozvod OHV). Pro snížení hlučnosti se používají čelní ozubená 
kola se šikmým ozubením [7]. I když takto řešený pohon je drahý, je jeho výhodou 
velmi vysoká životnost, přičemž umožňuje přenášet vysoké výkony pro pohon 
pomocných agregátů [8]. Ztráty vznikají při tření ve styku jednotlivých zubů, kde 
dochází k relativnímu skluzu profilů a kde vlivem normálové přítlačné síly vzniká síla 
třecí, orientována proti smyslu skluzu. Součinitel tření se mění podle provozních 
podmínek. Závisí na zatížení, frekvenci otáčení, přesnosti boku zubů a drsnosti jejich 
povrchu, na použitém mazivu a technice mazání, na zakřivení boku zubů, na skutečné 
kontaktní plošce a na teplotě. Čím větší je stykové napětí a skluz zubů, tím větší jsou 
ztráty třením a opotřebení zubů [4].  
Mechanická účinnost ozubení klesá se vzrůstajícím úhlem záběru a vzrůstá s velikostí 
kol. Pro bezvadný chod soukolí je podmínkou dobré mazání ozubení v oblasti 
kapalinného tření. Nejsou-li splněny podmínky pro vznik mazacího filmu, dochází ke 
kovovému styku, což vede ke zvětšení tření a tím zvětšení mechanických ztrát a může 
vést k nepřípustnému opotřebení otěrem nebo k zadírání. Zvýšení tření, a tím opotřebení 
boku zubů, nastává při velkém zatížení a malých relativních rychlostech, kdy ve styku 
nejsou splněny podmínky elastohydrodynamického mazání. Dále také při ztrátě 
mazacích vlastností oleje v důsledku překročení mezní teploty. [4]   
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Obr. 24 Náhon vačkové hřídele vznětového motoru nákladního automobilu VOLVO 
soustavou ozubených kol [26] 
3.4.2 Ztráty v řemenovém převodu 
Pro přenos kroutícího momentu z klikového hřídele na vačkový hřídel se může také 
použít řemenový převod. Nelze ovšem použít klasický řemen (klínový), protože jak už 
bylo řečeno, pohon musí být řešen tak, aby umožnil přesné nastavení vzájemné pozice 
klikového a vačkového hřídele, a aby se během provozu motoru toto nastavení 
nezměnilo [17]. Proto musí být řešen převodem s tvarovým stykem a nelze tedy použít 
např. klínový řemen, protože by mohl nastat prokluz a tím změna časování, což může 
zapříčinit i zničení motoru. Proto se používá převod ozubeným řemenem, který spojuje 
výhody řemenových a řetězových převodů. Ke ztrátám třením dochází při zapadání 
zubu řemene do řemenice, přestože je tam značná vůle a tření není velké. Dále dochází 
ke ztrátám při ohybovém odporu řemenu, protože řemen klade určitý odpor proti 
ohýbání kolem řemenice. Také dochází ke ztrátám mezi napínací kladkou a řemenem, 
kdy dochází k valivému tření. Napínací kladka zajišťuje správné napnutí řemene, aby 
nedošlo k přeskočení řemene, a tím změně časování. Pro zlepšení vlastností se někdy 
materiály řemene kombinují, např. zuby jsou vyrobeny z neoprénu, který má dobrou 
únosnost ve smyku, ale pracovní povrchy jsou kryty nylonem, který má menší 
koeficient tření. [4]  
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Řemeny jsou odolné proti otlačení, mohou přenášet velká smyková zatížení, vyznačují 
se malým opotřebením, nízkým koeficientem tření, dobrou odolností vůči vlivu 
prostředí (voda, olej, prach atd.), mohou pracovat v extrémních teplotních podmínkách 
atd. Výhodou těchto převodů je tvarová vazba, při které pracují bez skluzu, nejsou 
hlučné a mohou přenášet velká zatížení. Nepotřebují mazání a přitom jejich účinnost se 
pohybuje v rozsahu 0,92 až 0,99. [4]    
 
Obr. 25 Náhon vačkové hřídele osobního automobilu Audi V6 ozubeným řemenem 
[26] 
3.4.3 Ztráty v řetězovém převodu 
Poslední možností, jak přenášet kroutící moment z klikového hřídele na vačkový hřídel, 
je pomocí řetězu. Články řetězu zapadají při přenosu síly do ozubení řetězových kol. Při 
stejných osových vzdálenostech mohou přenášet větší zatížení než převody řemenové, 
ale svými vlastnostmi se nevyrovnají převodům ozubeným. [4]  
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Řetězové převody mají přibližně 4x vyšší životnost než převody řemenové. Nevýhodou 
je poměrně obtížné mazání kloubů, ve kterých dochází ke tření a značnému opotřebení, 
zejména v prašném prostředí nebo při jiném znečištění. Převodové řetězy se dělí na 
kloubové, zubové a lamelové. Nejrozšířenější jsou řetězy válečkové, patřící k řetězům 
kloubovým. Vnější ocelový pás je nalisován na čep, vnitřní pás na pouzdro, které je 
otočně nasunuto na čepu. Na pouzdru je volně otočný váleček. Pouzdro umožňuje 
příznivější rozložení zatížení podél čepu, váleček se při záběru se zubem řetězového 
kola může volně otáčet, čímž se část kluzného tření nahrazuje valivým, snižuje se 
opotřebení zubů kola i článků řetězu. Válečkové řetězy bývají dvouřadé (duplex) nebo i 
víceřadé. Technický život řetězu závisí na součiniteli tření, na podmínkách mazání, na 
odolnosti materiálu proti opotřebení, na vzdálenosti os, počtu zubů a zatížení. Kvalita 
mazání je jedním z rozhodujících vlivů pro účinnost, životnost a opotřebení řetězových 
převodů. Při kapacím nebo tryskovém mazání je třeba olej přivádět do spár mezi 
jednotlivými elementy kloubu. [4] 
Hlavní ztráty v řetězových převodech vznikají třením v kloubech a mezi pásy, menší 
pak v ložiskách kol. Dobře mazané řetězové převody s hřídeli, uloženými na valivých 
ložiskách, mívají účinnost asi 0,96. Rychloběžné přesné převody s cirkulačním 
mazáním mají účinnost asi 0,98. Nižší účinnost bývá při malém zatížení a větších 
osových vzdálenostech. [4] 
 
 
Obr. 26 Náhon vačkové hřídele dvojitým válečkovým řetězem u motoru BMW M3 [26] 
 
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  29 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
3.4.4 Ztráty na různých připojených pomocných agregátech 
Převod mezi klikovým hřídelem a vačkovým hřídelem se dále využívá také k připojení 
různých agregátů, které motor potřebuje ke své činnosti. Je to např. olejové čerpadlo, 
vstřikovací čerpadlo, kompresor, čerpadlo chladící kapaliny, alternátor atd. Když jsou 
tyto agregáty připojeny do převodu mezi klikový hřídel a vačkový hřídel, způsobují 
další ztráty v rozvodovém mechanismu. Tyto ztráty vznikají činností agregátů, např. 
vstřikovací čerpadlo je přes příslušné převody poháněno od klikového hřídele a tím 
způsobuje ztráty, nebo čerpadlo chladící kapaliny, které zabezpečuje cirkulaci chladící 
kapaliny v okruhu chlazení kdy v tělese čerpadla zaplněného chladící kapalinou se otáčí 
rotor, oběžné kolo s radiálními lopatkami a tím vytváří ztráty, nebo olejové čerpadlo, 
které je u OHV rozvodu nejčastěji poháněno od hřídele rozdělovače, který je poháněn 
od vačkového hřídele a u OHC rozvodu ozubeným řemenem nebo řetězem, případně 
ozubeným soukolím přímo od klikového hřídele vytváří ztráty při dodávání potřebného 
množství oleje [7]. Ztráty vznikají i přímo při pohonu těchto agregátů, ať už 
v řemenovém nebo řetězovém převodu nebo také v ozubeném soukolí. 
3.5 Ztráty na stlačení pružiny 
Pružina musí překonávat setrvačné síly ventilu, části pružiny, ventilového vahadla, 
rozvodové tyčky a zdvihátka [1]. Důležitou vlastností pružiny je tuhost. Tuhost určuje 
odolnost pružiny proti stlačení [17]. Při otevření ventilu se pružina stlačuje a akumuluje 
v sobě energii, kterou po uvolnění využívá k vracení ventilu do sedla. Energie 
vynaložená na stlačení pružiny se ovšem nerovná energii, která se využívá k zavírání 
ventilu. Dochází totiž v pružině k pohlcení části energie tím, že pružina určitou energii 
přemění na teplo, což zapříčiňuje ztráty. Velikost této ztráty závisí na tuhosti pružiny a 
velikosti jejího stlačení. Je tedy důležitá volba materiálu, ze kterého je pružina 
vyrobena, protože vlastností materiálu je daná tuhost. V dnešní době je vysoká kvalita 
ocelového drátu, ze kterého se ventilové pružiny vyrábějí a tedy i ztráty jsou menší [8]. 
Pružiny ventilů se zhotovují ze speciální 
pružinové oceli obsahující mangan, křemík 
a chrom. Navíjejí se za studena a po 
opracování dosedacích ploch se 
zpracovávají tepelně. Pro zvýšení únavové 
pevnosti je povrch drátu broušený, 
případně kuličkovaný. Ztráty působí i 
setrvačné síly působící v soustavě, které je 
možné např. snížit použitím kuželové 
pružiny, kdy menší průměr vrchních závitů 
vede ke zmenšení vnějšího průměru 
ventilového talířku a zdvihátka, a tím se 
zmenší hmotnost soustavy a tedy i 
setrvačné síly. [7] 
 
Obr. 27 Dvojice pružin s třecím tlumičem 
              omezující kmitání ventilového rozvodu [26] 
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3.6 Kmitání ventilového rozvodu 
Se stoupajícími otáčkami motoru stoupá i vliv pružnosti rozvodu na jeho pohyb, 
rychlost a zrychlení. Se zvyšováním otáček přestává ventil sledovat teoretickou 
zdvihovou křivku a začíná kolem ní kmitat. Počátek otvírání se opozdí a otevření se 
děje větší rychlostí, než bylo vypočteno [1]. Aby odchylky od předpokládaného pohybu 
ventilu byly co nejmenší, je tedy nutné, aby tuhost rozvodu byla co největší. Mají-li být 
budící amplitudy co nejmenší, musí být co nejvíce derivací spojitých. Na to má 
nepříznivý vliv vůle v rozvodu, protože ta způsobuje nespojitosti již v prvé derivaci. 
Velikost budících amplitud má vliv nejen na velikost kmitů rozvodu, ale i na velikost 
kmitů závitů pružiny ventilu. To znamená, že závity pružin také více či méně kmitají. 
Při rychlém pohybu volného konce pružiny nestačí volné závity vlivem své setrvačné 
hmoty sledovat přesně křivku, která by příslušela křivce pohybu konce pružiny, ale 
rozkmitají se kolem této klidové polohy. Kmitání ventilového rozvodu se dá omezit 
zvětšením tuhosti celé soustavy, což má však za následek zvětšení přítlačných sil 
v jednotlivých bodech dotyku, a tím zvětšení tření. Stejně je tomu i u pružin, protože 
pokud je použita větší přítlačná síla od pružiny, tak se zvětší i ztráty [1].    
3.7 Vliv tepelné roztažnosti 
Vliv na ztráty ve ventilovém rozvodu má i tepelná roztažnost. Je to jev, při kterém se po 
zahřátí tělesa o určitou teplotu změní objem tohoto tělesa. Většina látek se při zahřívání 
rozpíná, to znamená, že jejich molekuly se pohybují rychleji a dále od sebe [17]. Tato 
vlastnost se projevuje ve ventilovém rozvodu zvětšováním objemu jednotlivých součástí 
a tím zmenšováním vůlí v rozvodu. Např. při zvětšení dříku ventilu vlivem tepelné 
roztažnosti se zmenší vůle mezi tímto dříkem a vedením ventilu, což způsobuje zvětšení 
třecí síly a tím narostou ztráty v rozvodu. Je zde i nebezpečí, že při nevhodné vůli a 
špatnému chlazení by mohlo dojít i k zadření. Tepelná roztažnost závisí na použitém 
materiálu součástí, protože každý materiál má jinou tepelnou roztažnost a je třeba zvolit 
takový materiál, který by změnu vůlí v rozvodu ovlivňoval co nejméně. 
3.8 Vliv setrvačných sil a momentů 
Všechny součásti, které jsou ve ventilovém rozvodu obsaženy, působí na tento rozvod 
setrvačnými silami a momenty. Tyto setrvačné účinky ovlivňují zvětšování sil 
v rozvodu. Tyto síly můžou způsobit, že např. zdvihátko ventilu trvale neopisuje křivku 
vačky, což je možné eliminovat zvětšením přítlačné síly od ventilové pružiny, ale tímto 
opatřením se zvětší i tření v soustavě a tím i ztráty. Setrvačné účinky jsou závislé na 
hmotnosti jednotlivých součástí, takže je důležité, aby ventilový rozvod byl co 
nejkompaktnější a hmotnost byla co nejnižší. Např. ventilový rozvod OHV vzhledem 
k tomu, že má vačkovou hřídel relativně daleko od ventilů, má pak v rozvodu větší 
počet součástí, tím je hmotnost soustavy větší a setrvačné účinky rostou a zvětšují 
celkové ztráty, které v rozvodu vznikají. 
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4. Vytvoření modelu ventilového rozvodu v prostředí MBS 
4.1 Multi body systém ADAMS 
Program MSC.ADAMS, kde za slovem ADAMS se skrývá Automatic Dynamic 
Analysis of Mechanical System, vyvíjela 25 let firma MDI (Mechanical Dynamics, 
Inc., USA) a od roku 2002 patří do portfolia produktů firmy MSC.Software, Inc., USA, 
(Mac Neal Schwendler). Tento program má ve své výbavě většina významnějších 
výrobců automobilů, letadel, lodí, kolejových vozidel atd. Program MSC.ADAMS 
umožňuje modelovat, analyzovat a optimalizovat virtuální prototypy budoucích 
výrobků, zkoumat jejich vlastnosti ještě před realizací reálného prototypu a v 
současnosti pokrývá více než 50% světového trhu ve své oblasti. Je vhodným nástrojem 
jak při vývoji miniaturních mechatronických prvků, tak při zkoumaní složitých soustav 
jako jsou automobily, letadla, ale i lidské tělo. [28] 
Součástí tohoto rozsáhlého softwaru je velké množství modulů jako např. ADAMS 
View, ADAMS Aircraft, ADAMS Car, ADAMS Engine atd. Při zpracování této 
diplomové práce bylo nejlepším řešením využít modul ADAMS Engine. 
4.2 Moduly v MBS ADAMS 
ADAMS Engine je zaměřený na motor a jeho jednotlivé části.  
V tomto modulu je možné vytvářet různé části motoru a následně vytvořenou část 
podrobit analýze. Tímto je možno získat velké množství informací už při návrhu 
motoru, při testování, ale i při výrobě. [28] 
Jak již bylo uvedeno, využití tohoto modulu bylo pro zpracování této diplomové práce 
nejlepším řešením a to z toho důvodu, že ADAMS Engine obsahuje různé šablony, 
např. klikový mechanismus, ozubená kola, ale také ventilové mechanismy. Pro rozvod 
OHV obsahuje šablonu s názvem Pushrod Rocker, kterou po upravení bylo možné 
použít k výpočtu ztrát ve ventilovém mechanismu. ADAMS Engine se skládá ze dvou 
základních částí, mezi kterými je možno libovolně přepínat. Je to Template builder ve 
kterém se vytváří nové šablony (Templates) nebo upravují již existující. A druhou částí 
je Standard Interface, kde je možno také model upravovat, ale slouží především ke 
zkompletování a následné analýze modelu.  
 
Ve Standard Interface se vytváří další soubory a to: 
 
Subsystem:  vytvoří ze šablony podsystém, který se později využije k vytvoření  
 sestavy. 
 
Assembly:   v případě této práce Single Valve Train Assembly. Z existujícího  
  podsystému vytvoří sestavu jednoho ventilového rozvodu.  
 
General Assembly:  vytvoří sestavu pro celý motor např. ventilový rozvod pro  
   všechny válce. 
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Obr. 28 Základní stavba programu ADAMS Engine 
 4.3 Výpočet tuhosti ventilových pružin 
U ventilového rozvodu OHV motoru Zetor jsou použity pro jeden ventil dvě ventilové 
pružiny. Jedna vnější a druhá vnitřní. Je to z důvodu zvýšení spolehlivosti, protože 
pokud je tam pouze jedna ventilová pružina a dojde k jejímu prasknutí, tak by hrozilo 
spadnutí ventilu do válce, a tím zničení motoru. Je ovšem důležité, že vnitřní pružina 
má opačné stoupání než vnější pružina, aby nedošlo ke vzpříčení závitů prasklé pružiny 
mezi závity funkční pružiny. Základní veličinou charakterizující ventilovou pružinu je 
její tuhost a tu bylo potřeba vypočítat jak pro vnější, tak pro vnitřní pružinu. Tuhost 
pružiny udává velikost zatížení (sílu), která způsobí jednotkovou deformaci pružiny. 
 
Pro výpočet tuhosti platí: 
 
s
Fk =   (1) 
 
Zatížení pružiny se vypočítá ze vztahu: 
 
ZS
Z
nD
dsGF ⋅⋅
⋅⋅= 3
4
8
 (2) 
 
Pokud do vztahu (1) je dosazeno (2) pak tuhost pružiny je: 
 
snD
dsGk
ZS
Z
⋅⋅⋅
⋅⋅= 3
4
8
  (3) 
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A po úpravě (3) je získán konečný vztah pro výpočet tuhosti pružiny: 
 
ZS
Z
nD
dGk ⋅⋅
⋅= 3
4
8
 (4) 
 
DS..střední průměr pružiny [mm] 
dZ..průměr drátu [mm] 
F ...zatížení pružiny [N] 
G...modul pružnosti ve smyku [MPa] 
k ...tuhost pružiny [N/mm] 
nZ..počet činných závitů [-] 
s ....deformace (stlačení) pružiny [mm] 
 
Obr. 29 Základní rozměry pro výpočet tuhosti [27] 
 
Výpočet tuhosti vnější pružiny: 
 
Základní rozměry pro výpočet tuhosti, jako je průměr drátu pružiny, střední průměr 
pružiny a počet činných závitů, byly získány z výkresové dokumentace ventilové 
pružiny. Modul pružnosti ve smyku G byl zvolen ze strojnických tabulek pro materiál 
zušlechtěný drát z uhlíkové nebo slitinové oceli MPaG 41085,7 ⋅= . 
 
 
ZS
Z
nD
dGk ⋅⋅
⋅= 3
4
8
 
 
5328
75,31085,7
3
44
⋅⋅
⋅⋅=k  
 
mmNk /84363,11=  
 
Výpočet tuhosti vnitřní pružiny: 
 
Základní rozměry pro výpočet tuhosti byly získány měřením pomocí posuvného 
měřítka, protože výkresová dokumentace vnitřní pružiny nebyla k dispozici. Modul 
pružnosti ve smyku G byl obdobný jako u vnější pružiny. 
 
ZS
Z
nD
dGk ⋅⋅
⋅= 3
4
8
 
 
78,228
75,21085,7
3
44
⋅⋅
⋅⋅=k  
 
mmNk /76407,6=  
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4.4 Tvorba modelu ventilového rozvodu 
Jak již bylo uvedeno, pro vytvoření modelu ventilového rozvodu OHV je možné použít 
přednastavenou šablonu v ADAMS Engine a to Pushrod Rocker. Nachází se ve sdílené 
databázi: shared_engine_database.cdb a ve složce templates.tbl. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 30 Šablona Pushrod Rocker v ADAMS Engine 
 
Takto vytvořenou šablonu bylo potřeba od základu změnit. Bylo nutné tento ventilový 
rozvod upravit tak, aby odpovídal ventilovému rozvodu motoru Zetor. Nejprve byly 
vytvořeny jednotlivé části ventilového rozvodu v programu Pro Engineer, kde byly poté 
zjištěny jejich momenty setrvačnosti pro potřeby dalšího výpočtu. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 31 CAD model sacího ventilu 
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Z výkresové dokumentace byly zjištěny hmotnosti jednotlivých součástí ventilového 
rozvodu: 
 
hmotnost vačky:  0,11 kg (zjištěna v programu Pro Engineer) 
hmotnost zdvihátka ventilu:  0,18 kg 
hmotnost zdvihací tyčky:  0,10 kg  
hmotnost vahadla ventilu:  0,16 kg (včetně seřizovacího šroubu) 
hmotnost misky pružiny ventilu:  0,025 kg 
hmotnost vnitřní misky:  0,011 kg 
hmotnost rýhované kuželky ventilu:  0,004 kg 
hmotnost vnější pružiny:  0,06 kg  
hmotnost vnitřní pružiny:  0,02 kg 
hmotnost sacího ventilu:  0,15 kg 
hmotnost výfukového ventilu:  0,125 kg 
 
Společně s rozměry jednotlivých dílů získaných z výkresové dokumentace byly tedy 
k dispozici všechny potřebné informace k vytváření modelu v ADAMS Engine. 
 
Poté byly s pomocí šablony Pushrod Rocker vytvořeny jednotlivé části ventilového 
rozvodu jako zdvihátko ventilu, zdvihací tyčka, vahadlo ventilu, vnější ventilová 
pružina, vnitřní ventilová pružina, miska ventilové pružiny s rýhovanou kuželkou, 
podložka ventilové pružiny a sací ventil (viz. následující obr.).  
  
 
                Obr. 34 Vahadlo ventilu 
 
 
                
 
 Obr. 32 Zdvihátko ventilu 
 
 
                                     
                                 Obr. 33 Zdvihací tyčka 
 
 
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  36 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
U vytvořených pružin je vidět, že jak vnější tak vnitřní 
pružina mají stejný smysl stoupání. Samozřejmě, jak již bylo 
uvedeno, musí mít vnitřní pružina opačné stoupání než vnější, 
ale při tomto výpočtu to nebylo rozhodující a nemělo to 
žádný vliv na výsledky, a proto to tak bylo ponecháno. 
 
 
 
 
Obr. 35 Vytvořené ventilové pružiny 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 36 Miska a podložka pružiny 
 
 
 
 
 
 
 
 
                                 Obr. 37 Sací ventil 
 
Vytvoření vůle mezi dříkem ventilu a vahadlem: 
 
Bylo potřeba nastavit určitou 
vůli mezi dříkem ventilu a 
vahadlem, protože kdyby tam 
žádná vůle nebyla, tak by se 
do vypočítaných sil přenášel 
tlak ze spalovacího prostoru, 
který by tyto síly značně 
ovlivňoval.  
 
                                                             
 
                                                              Obr. 38 Vytvoření nového parametru – vůle 
                                                                            mezi vahadlem a dříkem ventilu 
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Obr. 39 Vůle vytvořená mezi dříkem ventilu a vahadlem 
 
Vytvoření nového profilu vačky: 
 
Nakonec bylo důležité vytvořit nový profil vačky. Pro navržený rozvod bylo nutné znát 
závislost zdvihu (obr. 40), rychlosti (obr. 41) a zrychlení (obr. 42) na úhlu natočení 
vačky, protože tyto veličiny určují rozměry pružin, velikost tlaků mezi vačkou a 
zdvihátkem, chování ventilu při dosedání a otevírání atd. 
   
Obr. 40 Závislost zdvihu na úhlu natočení vačky 
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Obr. 41 Závislost rychlosti na úhlu natočení vačky 
 
 
Obr. 42 Závislost zrychlení na úhlu natočení vačky 
 
Nový profil vačky ovšem nebylo možné vytvořit v Template builderu, ale až ve 
Standard Interface. Bylo tedy potřeba vytvořit podsystém (Subsystem) a poté sestavu 
(Single Valve Train Assembly). Po vytvoření sestavy se nový profil vačky vygeneroval 
v panelu Tools – Generate Cam – From Lift Data. 
Nejdříve bylo nutné vytvořit dva soubory (lift file a cam profile file), které se poté 
načítaly pro vygenerování nové vačky. Soubor lift file obsahoval 720 hodnot, které 
definují tvar vačky.  
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A to tak, že tam byl uveden úhel ψ po půl stupni až do 360° a ke každému tomuto úhlu 
náležela vzdálenost ,,y“ v milimetrech. Tyto hodnoty byly získány z výkresové 
dokumentace vačky. Soubor lift file byl použit ze sdílené databáze ADAMS Engine a 
parametry ψ a y v něm byly upraveny a soubor uložen do složky valve_lift.tbl. 
 
 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 43 Definice dvou základních rozměrů v lift file 
 
Soubor cam profile file byl také použit ze sdílené databáze ADAMS Engine, ale 
v tomto souboru se pouze změnil tzv. Base Radius (základní poloměr vačky), který byl 
odečten z výkresové dokumentace vačky a pak byl tento soubor také uložen do privátní 
databáze, ale do složky cam_profile.tbl. V této fázi byly připraveny soubory pro 
vygenerování nového profilu vačky. 
Jak již bylo uvedeno, vačku je možno vygenerovat v panelu Tools – Generate Cam – 
From Lift Data. Zde byly nahrány dva nově vytvořené soubory. 
 
 
Obr. 44 Tabulka generování nového profilu vačky 
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ADAMS Engine vygeneroval nový soubor cam profile file s hodnotami nového profilu 
vačky, který byl poté nahrán v modifikační tabulce vačky v řádku Profile Property File 
a nová vačka byla tímto vytvořena. 
 
 
Obr. 45 Nový profil vačky v ADAMS Engine 
 
Ve Standard Interface bylo nutné ještě nastavit časování ventilového rozvodu. A to 
správným natočením vačky tak, aby to odpovídalo výkresové dokumentaci. 
Tímto byl vytvořen kompletní model ventilového rozvodu s jedním ventilem (sacím) 
pro jeden válec, který bylo možné podrobit analýze za stanovených otáček a zjistit tak 
ztráty v jednotlivých místech ventilového rozvodu. 
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Obr. 46 Kompletní model ventilového rozvodu OHV pro jeden válec – sací sekce 
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4.5 Model pro sací a výfukovou sekci 
Jak již bylo uvedeno byl vytvořen model pro sací sekci, ale je potřeba ještě vytvořit 
model pro výfukovou sekci. Ten je totožný s modelem pro sací sekci, pouze bylo 
potřeba změnit rozměry, hmotnost a další parametry ventilu, aby odpovídal 
výfukovému a také bylo nutné změnit časování ventilového rozvodu natočením vačky. 
 
 
 
Obr. 47 Kompletní model ventilového rozvodu OHV pro jeden válec – výfuková sekce 
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5. Výpočet ztrát v jednotlivých částech ventilového rozvodu 
Výpočet byl proveden analýzou za konstantních otáček, což se v ADAMS Engine 
nazývá Steady-State Analysis. Otáčky vačkového hřídele byly nastaveny od 500 min-1 
až po jmenovité otáčky 1100 min-1 (neboli otáčky motoru 1000 min-1 až 2200 min-1).  
 
Ztráty byly počítány dvěma způsoby: 
 - výpočet s konstantním součinitelem tření (pouze pro zkušební analýzu) 
 - výpočet s pomocí Stribeckovy křivky (součinitel tření je proměnný s rychlostí) 
5.1 Výpočet s konstantním součinitelem tření 
To znamená, že při výpočtu třecích sil v jednotlivých částech ventilového rozvodu byl 
zvolen součinitel tření z rozmezí μ = (0,05 ÷ 0,08). Zjištění jeho velikosti se provádí 
experimentálně a mezi hlavní činitele ovlivňující jeho velikost patří druh materiálu obou 
stýkajících se těles, drsnost jejich povrchu, přítomnost a druh maziva atd. S takto 
vypočítanými třecími silami bylo dále postupováno výpočtem třecího momentu a 
následně ztrátového výkonu. Tento postup výpočtu, kdy je součinitel tření konstantní, 
byl proveden pouze informativně, aby se ověřilo, zda je např. průběh sil správný, zda 
jsou vypočítané hodnoty reálné a jestli vytvořený model je možné vůbec rozpohybovat. 
5.2 Výpočet s pomocí Stribeckovy křivky 
Po otestování metodou s konstantním součinitelem byl proveden výpočet přesnější 
metodou s pomocí Stribeckovy křivky. Ta je přesnější z toho důvodu, že součinitel tření 
je závislý na rychlosti a s tím nebylo v předchozí metodě počítáno. 
Je totiž známo, že za klidu je odpor proti relativnímu pohybu největší. Jakmile pohyb 
nastane, součinitel tření se vzrůstající rychlostí prudce klesá. Je-li mezi stykovými 
plochami přítomno mazivo, vzniká v něm za pohybu tlak „p“, který působí oddělení 
styčných ploch od sebe. Při velmi malé 
vzájemné rychlosti vzniká suché tření – 
povrchy se stýkají vrcholky svých 
mikronerovností. Při větší rychlosti nastává 
tření smíšené, při němž dochází ještě 
k dotyku vrcholků nerovností, ale část 
zatížení je přenášená tlakem kapalného 
média uzavřeného mezi nerovnostmi ploch. 
Kapalinné tření nastane tehdy, když tlak „p“ 
již unese celé zatížení. Tyto závislosti 
vyjadřuje Stribeckova křivka. [6] 
 
                                                                               
                                                                                    Obr. 48 Stribeckova křivka [29] 
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Vzhledem k tomu, že nebyla k dispozici Stribeckova křivka pro zadání této diplomové 
práce, tak bylo využito toho, že v ADAMS Engine je např. pro ložiska nadefinovaná. 
Ve Standard Interface byla otevřena sestava s názvem cranktrain_i1_ass.asy, pak 
v panelu Tools bylo přepnuto do ADAMS/View Interface. Zde byla např. pro hlavní 
ložiska otevřena nadefinovaná Stribeckova křivka (v panelu Build – Data Elements – 
Spline – Modify), kde ve sloupci „x“ byla uvedena úhlová rychlost a ve sloupci „y“ 
součinitel tření. 
 
Obr. 49 Nadefinované hodnoty Stribeckovy křivky z ADAMS Engine 
 
Hodnoty této Stribeckovy křivky byly převzaty a vzhledem k tomu, že úhlová rychlost 
byla uvedena ve stupních za sekundu, musela být přepočítána na rad/s a poté ještě 
pomocí poloměru čepu na obvodovou rychlost vačkového hřídele. 
     
Obr. 50 Stribeckova křivka v závislosti na obvodové rychlosti vačkového hřídele 
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Pomocí těchto hodnot byla vytvořena nová křivka (Build – Data Elements – Spline – 
New), která byla používána při definici vlastních výsledků a následně pro výpočet. Tato 
křivka byla uložena pod nějakým názvem, aby ji bylo možno posléze vyhledat. 
Obr. 50 popisuje změnu součinitele tření v závislosti na obvodové rychlosti vačkového 
hřídele (Stribeckova křivka). Právě pomocí této křivky byl zjišťován součinitel tření pro 
jednotlivá místa ventilového rozvodu a to vždy pro rychlost v daném okamžiku.  
5.2.1 Definice vlastních výsledků v MBS ADAMS 
V ADAMS Engine se po provedení analýzy zobrazují grafické výsledky v tzv. 
Postprocessing Window (přepnout se do něj je možné klávesou F8). Pro zobrazení 
vlastních výsledků výpočtu bylo nutné vytvořit tzv. Request. Ten byl vytvořen 
v Template Builderu v menu Build – Request – New. V tabulce v některém z řádků F1 
až F8 bylo zvoleno tlačítko Function Builder a v otevřené tabulce byla vytvořena 
funkce, která popisovala určitou veličinu (např. třecí sílu, třecí moment apod.). V první 
části bylo potřeba pomocí funkce Cubic Fitting Metod určit součinitel tření pro 
jednotlivé části ventilového rozvodu. Funkce vypadá následovně: 
 
CUBSPL( rychlost v (marker) , 0 , název spline uloženého v předchozím bodě, 0) 
 
První nula ve funkci je další proměnná (stejně jako 
rychlost) a druhá nula je řád derivace. Pokud za 
rychlost byla zadána ta, která byla v jednotlivých 
částech ventilového rozvodu, tak byl získán součinitel 
tření, který se mění podle této rychlosti. Tento 
součinitel byl pak zadáván při vytváření Requestu pro 
výpočet třecí síly, třecího momentu atd. Pro každou 
část, kde vzniká tření, byl vytvořen samostatný 
Request a uložen pod názvem, který charakterizuje 
místo, kde ztráty vznikají. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                                           Obr. 51 Vytvořené Requesty 
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Při definici vlastních výsledků byly pro výpočet použity tyto vztahy: 
 
a) Pro výpočet ztrátového výkonu ve vedení ventilu, kdy ventil se pohybuje  
 translačním pohybem: 
 
Třecí síla: 
 
μ⋅= NT FF   (5) 
 
Ztrátový výkon: 
 
vFP Tz ⋅=  (6) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 52 Smykové tření [6] 
 
b)  Pro výpočet ztrátového výkonu v ostatních částech, kde dochází k otáčivému  
 pohybu: 
 
Třecí síla: 
 
μ⋅= NT FF   (7) 
 
Třecí moment: 
 
RFM TT ⋅=   (8) 
 
Ztrátový výkon: 
 
ϖ⋅= Tz MP  (9) 
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Např. Request pro ztráty v uložení 
vahadla byl definován následujícím 
způsobem. Prakticky zde bylo 
nastaveno to, co bylo potřeba 
vypočítat. Byla to úhlová rychlost, 
absolutní hodnota úhlové rychlosti 
(aby neovlivňovala výpočet 
ztrátového výkonu), třecí síla, třecí 
moment a nakonec ztrátový výkon. 
U výkonu nebyla nastavena 
jednotka, protože mezi vybranými 
jednotkami chyběla, ale byla 
přepočítána funkce tak, aby výkon 
byl počítán ve wattech. U úhlové 
rychlosti byla možnost nastavit její 
jednotku, ale ta byla v ADAMS 
Engine stupeň za sekundu a bylo 
potřeba přímo ve Function Builderu 
ji přepočítat na rad/s, aby s ní pak 
mohlo být dále pracováno při 
výpočtu.  
V Postprocessing Windows byly 
poté vyhledány nadefinované 
Requesty a odečítané vypočtené 
hodnoty.  
 
 
 
 
 
                                                                            Obr. 53 Request uložení vahadla          
5.2.2 Analýza se sacím a výfukovým ventilem 
Analýzu bylo nutné provést v rozmezí, které již bylo uvedeno (500 ÷ 1100) min-1 a to 
tak, že proběhlo vždy po 50 otáčkách, to znamená, že se počítalo ve třinácti různých 
otáčkách. Tento postup bylo nutné provést jak pro sací sekci, tak pro výfukovou sekci. 
Analýza byla nastavena ve Standard Interface v menu Simulate – Single Valve Train 
Analysis – Steady State Analysis. V tabulce byly nastaveny potřebné parametry, poté 
zvoleno Calculate Rpms a nastaveno rozmezí otáček, ve kterých bylo nutné analýzu 
provádět. V dalším řádku bylo zvoleno Step Size (velikost kroku) a zde doplněno 50, 
jak již bylo zmíněno. Poté již byla analýza spuštěna a po jejím konci bylo možné se 
přepnout do Postprocessing Windows a analyzovat výsledky. 
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Obr. 54 Spuštění analýzy 
5.2.3 Vypočtené veličiny (sání, výfuk) při jmenovitých otáčkách 
Sací sekce 
 
a) Úhlová rychlost a rychlost ventilu: 
 
Úhlová rychlost mezi vačkovou hřídelí a ložisky a také mezi vačkou a zdvihátkem 
ventilu byla konstantní a z tohoto důvodu zde tyto dvě závislosti nejsou uvedeny. 
Následující obrázky (obr. 55, obr. 56, obr. 57) popisují závislost rychlosti na natočení 
vačkového hřídele pro sací sekci. Tyto rychlosti byly důležité pro výpočet ztrátového 
výkonu v jednotlivých částech ventilového rozvodu. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 55 Úhlová rychlost zdvihací tyčky vůči zdvihátku ventilu 
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Obr. 56 Úhlová rychlost vahadla ventilu 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 57 Rychlost ventilu vůči vedení ventilu 
 
b) Třecí síla a třecí moment: 
 
Obr. 58 Třecí síla mezi vačkovou                         Obr. 59 Třecí moment mezi vačkovou  
              hřídelí a ložisky                                                      hřídelí a ložisky 
 
-50
-40
-30
-20
-10
0
10
20
30
40
50
0 60 120 180 240 300 360
Natočení vačkového hřídele [°]
Ú
hl
ov
á 
ry
ch
lo
st
 [r
ad
/s
]
-2,0
-1,5
-1,0
-0,5
0,0
0,5
1,0
1,5
2,0
0 60 120 180 240 300 360
Natočení vačkového hřídele [°]
R
yc
hl
os
t [
m
/s
]
0
10
20
30
40
50
60
0 60 120 180 240 300 360
Natočení vačkového hřídele [°]
Tř
ec
í s
íla
 [N
]
0
200
400
600
800
1000
1200
1400
0 60 120 180 240 300 360
Natočení vačkového hřídele [°]
Tř
ec
í m
om
en
t [
N
.m
m
]
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  50 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
 
Obr. 60 Třecí síla mezi vačkou a                          Obr. 61 Třecí moment mezi vačkou a  
              zdvihátkem ventilu                                                 zdvihátkem ventilu 
 
 
Obr. 62 Třecí síla mezi zdvihátkem a            Obr. 63 Třecí moment mezi zdvihátkem a  
              zdvihací tyčkou                                               zdvihací tyčkou 
 
 
Obr. 64 Třecí síla mezi zdvihací tyčkou     Obr. 65 Třecí moment mezi zdvihací tyčkou  
              a seřizovacím šroubem vahadla                   a seřizovacím šroubem vahadla 
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Obr. 66 Třecí síla v uložení vahadla                 Obr. 67 Třecí moment v uložení vahadla 
 
 
 
Obr. 68 Třecí síla mezi vahadlem                         Obr. 69 Třecí moment mezi vahadlem  
              a dříkem ventilu                                                      a dříkem ventilu 
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Obr. 70 Třecí síla mezi ventilem a vedením ventilu 
 
Předchozí obrázky (obr. 58 až obr. 70) popisují třecí sílu nebo třecí moment pro sací 
sekci v dané části ventilového rozvodu. Např. obr. 60 je třecí síla v kontaktu mezi 
vačkou a zdvihátkem ventilu a tato síla následně vyvolává třecí moment (viz. obr. 61). 
Z tohoto třecího momentu byl poté zjištěn ztrátový výkon mezi těmito dvěma částmi. 
Stejně je tomu i u ostatních částí ventilového rozvodu.  
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Výfuková sekce 
 
a) Úhlová rychlost a rychlost ventilu: 
 
Úhlová rychlost mezi vačkovou hřídelí a ložisky a také mezi vačkou a zdvihátkem 
ventilu byla, stejně jako u sací sekce, konstantní, a proto zde není uvedena. Následující 
obrázky (obr. 71, obr. 72, obr. 73) popisují, stejně jako u sací sekce, závislost rychlosti 
na natočení vačkového hřídele. A stejně jako v předešlém případě, byly rychlosti 
využity pro výpočet ztrátového výkonu v jednotlivých částech ventilového rozvodu. 
Průběh rychlostí je samozřejmě stejný jako u sací sekce, ale je posunutý doleva, což je 
způsobeno časováním ventilového rozvodu (úhel mezi sací a výfukovou vačkou). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 71 Úhlová rychlost zdvihací tyčky vůči zdvihátku ventilu 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 72 Úhlová rychlost vahadla ventilu 
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Obr. 73 Rychlost ventilu vůči vedení ventilu 
 
b) Třecí síla a třecí moment: 
 
Velikosti jednotlivých veličin u výfukové sekce jsou menší než u sací sekce a to 
z důvodu menšího výfukového ventilu. 
 
Obr. 74 Třecí síla mezi vačkovou                         Obr. 75 Třecí moment mezi vačkovou  
              hřídelí a ložisky                                                      hřídelí a ložisky 
 
 
Obr. 76 Třecí síla mezi vačkou a                          Obr. 77 Třecí moment mezi vačkou a  
              zdvihátkem ventilu                                                 zdvihátkem ventilu 
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Obr. 78 Třecí síla mezi zdvihátkem a            Obr. 79 Třecí moment mezi zdvihátkem a  
              zdvihací tyčkou                                               zdvihací tyčkou 
 
 
 
Obr. 80 Třecí síla mezi zdvihací tyčkou     Obr. 81 Třecí moment mezi zdvihací tyčkou  
              a seřizovacím šroubem vahadla                   a seřizovacím šroubem vahadla 
 
 
 
Obr. 82 Třecí síla v uložení vahadla                 Obr. 83 Třecí moment v uložení vahadla 
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Obr. 84 Třecí síla mezi vahadlem                         Obr. 85 Třecí moment mezi vahadlem  
              a dříkem ventilu                                                      a dříkem ventilu 
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Obr. 86 Třecí síla mezi ventilem a vedením ventilu 
 
Předchozí obrázky (obr. 74 až obr. 86) popisují, stejně jako u sací sekce, třecí sílu nebo 
třecí moment v dané části ventilového rozvodu. Např. obr. 76 je třecí síla v kontaktu 
mezi vačkou a zdvihátkem ventilu a tato síla následně vyvolává třecí moment (viz. obr. 
77). Z tohoto třecího momentu byl poté zjištěn ztrátový výkon mezi těmito dvěma 
částmi. Stejně je tomu i u ostatních částí ventilového rozvodu. Průběhy třecích sil a 
třecích momentů jsou u výfukové sekce posunuty doleva ze stejného důvodu jako 
průběhy rychlostí.   
5.2.4 Celkový ztrátový výkon 
Ztráty byly rozděleny na ztráty v sací sekci ventilového rozvodu a na ztráty ve výfukové 
sekci ventilového rozvodu. Jak v sací, tak výfukové sekci, byly zobrazeny velikosti 
jednotlivých ztrát. Vzhledem k tomu, že motor má čtyři válce, byl celkový ztrátový 
výkon vypočítán tak, že ztráty jednoho modelu se sacím ventilem byly vynásobeny 
čtyřmi a stejně to bylo provedeno s modelem s výfukovým ventilem. Tak byl vypočítán 
ztrátový výkon pro celou sací sekci a celou výfukovou sekci a po sečtení těchto dvou 
ztrátových výkonů byl získán celkový ztrátový výkon ve ventilovém rozvodu. Ovšem 
ztrátový výkon mezi zdvihátkem ventilu a zdvihací tyčkou byl tak malý, že jej není 
v grafu ani možné spatřit, a proto není v porovnání celkových výkonů jednotlivých částí 
ventilového rozvodu uveden. 
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Ztrátový výkon sací sekce 
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Obr. 87 Ztrátový výkon sací sekce (4 válce) 
 
Ztrátový výkon výfuková sekce 
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Obr. 88 Ztrátový výkon výfuková sekce (4 válce) 
 
Obr. 87 popisuje ztrátový výkon u sací sekce pro jednotlivé části podílející se na 
celkových ztrátách ve ventilovém rozvodu. Je zde možné vidět, že největší ztráty jsou 
mezi vačkovou hřídelí a ložisky a také mezi vačkou a zdvihátkem ventilu. Obr. 88 
popisuje, stejně jako obr. 87, ztrátový výkon pro jednotlivé části podílející se na 
celkových ztrátách ve ventilovém rozvodu, ale pro výfukovou sekci. 
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Celkový ztrátový výkon 
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Obr. 89 Celkový ztrátový výkon pro jednotlivé části ventilového rozvodu 
 
  
Obr. 90 Porovnání ztrátového výkonu sací a výfukové sekce ventilového rozvodu 
 
Obr. 89 popisuje celkový ztrátový výkon pro jednotlivé části podílející se na celkových 
ztrátách ve ventilovém rozvodu. Stejně jako u předešlých obrázků je zde možné vidět, 
že největší ztráty jsou mezi vačkovou hřídelí a ložisky a také mezi vačkou a zdvihátkem 
ventilu. Obr. 90 znázorňuje rozdíl mezi ztrátovým výkonem u sací sekce a u výfukové 
sekce. A také jejich součet, což dává celkový ztrátový výkon ventilového rozvodu. 
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5.2.5 Celkový FMEP 
FMEP je vlastně celkový ztrátový výkon přepočítaný na tlak, který by působil na píst a 
způsobil stejné ztráty jako způsobí celý ventilový rozvod. 
 
Platí že: 
 
ZVFMEPW ⋅=  (10) 
 
Podle vzorce (10) je možno také psát: 
 
ZV
WFMEP =  (11) 
 
Práce za jeden cyklus je: 
 
n
nP
W CZ
⋅=  (12) 
 
A zdvihový objem se vypočítá dle vztahu: 
 
LDVZ ⋅⋅= 4
2π  (13) 
 
Pokud do vzorce (11) je dosazeno (12), pak je získán požadovaný vztah: 
 
 
nV
nP
FMEP
Z
CZ
⋅
⋅=  (14) 
 
 
D... ...........vrtání [m] 
FMEP.......friction mean effective pressure [Pa] 
L ... ...........zdvih [m] 
n ... ...........počet otáček za sekundu [ot/s] 
nC.. ...........počet otáček za jeden cyklus [-] 
PZ.. ...........ztrátový výkon [W]  
VZ. ...........zdvihový objem[m3] 
W.. ...........práce za jeden cyklus [J] 
 
 
Pomocí vztahu (14) byly přepočítány ztrátové výkony v jednotlivých částech 
ventilového rozvodu na FMEP a to pro sací a výfukovou sekci, a poté jejich součtem 
také FMEP pro celý motor. 
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FMEP sací sekce 
 
 
Obr. 91 Porovnání FMEP jednotlivých částí ventilového rozvodu 
 
FMEP výfuková sekce 
 
 
Obr. 92 Porovnání FMEP jednotlivých částí ventilového rozvodu 
 
Obr. 91 popisuje průběh středního třecího efektivního tlaku u sací sekce  pro jednotlivé 
části podílející se na celkových ztrátách ve ventilovém rozvodu. Obr. 92 znázorňuje 
také průběh středního třecího efektivního tlaku pro jednotlivé části podílející se na 
celkových ztrátách, ale pro výfukovou sekci. 
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Celkový FMEP 
 
 
 Obr. 93 Celkový FMEP pro jednotlivé části ventilového rozvodu 
 
 
Obr. 94 Porovnání FMEP sací a výfukové sekce ventilového rozvodu 
 
Obr. 93 znázorňuje průběh celkového středního třecího efektivního tlaku pro jednotlivé 
části podílející se na celkových ztrátách ve ventilovém rozvodu. Také z tohoto průběhu 
je možné vidět, že největší ztráty jsou mezi vačkovou hřídelí a ložisky a také mezi 
vačkou a zdvihátkem ventilu. Obr. 94 znázorňuje rozdíl mezi středním třecím 
efektivním tlakem u sací sekce a u výfukové sekce. A také jejich součet, což dává 
celkový střední třecí efektivní tlak. 
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5.2.6 Porovnání ztrátového výkonu s indikovaným výkonem motoru 
K dispozici byla data pro spalovací tlak a natočení klikového hřídele (úhel α) motoru 
Zetor s efektivním výkonem přibližně 95 kW pro jmenovité otáčky 2200 ot/min. Za 
pomocí tohoto tlaku byl vypočítán indikovaný výkon pro jmenovité otáčky a poté i pro 
ostatní otáčky. 
Obr. 95 Průběh zadaného spalovacího tlaku motoru Zetor pro jmenovité otáčky 
 
Zadané hodnoty jsou: 
 
Vrtání D = 105 mm 
Zdvih L = 120 mm  
Rameno kliky r = 60 mm 
Délka ojnice l = 215 mm 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                   
      
                                                 Obr. 96 Síly působící v klikovém mechanismu [10] 
 
0
20
40
60
80
100
120
140
-360 -270 -180 -90 0 90 180 270 360
Natočení klikového hřídele [°]
Sp
al
ov
ac
í t
la
k 
[b
ar
]
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  62 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
Nejprve byla ze spalovacího tlaku vypočítána síla působící na píst:  
 
4
2DpSpF SSP
⋅⋅=⋅= π   (15) 
 
Ze síly působící na píst byla zjištěna síla působící v ose ojnice: 
 
βcos
P
O
FF =    (16) 
 
Pro výpočet úhlu β bylo využito sinovy věty a klikového poměru: 
 
γβα sinsinsin
cba ==  (17) 
 
l
r=λ  (18) 
 
Pokud do (17) je dosazeno, že (a = l), (b = r), pak platí pro úhel β: 
 
λαβ ⋅= sinsin   (19) 
 
Z této rovnice byl vypočítán úhel β pro jednotlivé natočení klikového hřídele. 
 
 
Ze síly působící v ose ojnice byla vypočítána tangenciální síla: 
 
)sin( βα +⋅= Ot FF  (20) 
 
Tangenciální síla vytváří na rameni klikového hřídele točivý moment: 
 
rFM tt ⋅=  (21) 
 
Nakonec byl z točivého momentu vypočítaný výkon: 
 
)2( nMMP tt ⋅⋅⋅=⋅= πω  (22) 
 
 
Do (22) byly dosazeny jmenovité otáčky a vypočítán výkon. Z tohoto výkonu zjištěním 
průměrné hodnoty byl získán indikovaný výkon pro jmenovité otáčky. Poté byly 
postupně dosazovány i další otáčky od 1000 ot/min až po 2200 ot/min (vždy po 100 
ot/min). 
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                          Obr. 97 Vypočítaný indikovaný výkon motoru Zetor 
 
Tento indikovaný výkon byl porovnán s celkovým ztrátovým výkonem ventilového 
rozvodu.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 98 Indikovaný výkon motoru 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 99 Celkový ztrátový výkon ventilového rozvodu 
Otáčky klikového 
hřídele [ot/min] 
Indikovaný 
výkon [kW] 
1000 52,16 
1100 57,37 
1200 62,59 
1300 67,80 
1400 73,02 
1500 78,24 
1600 83,45 
1700 88,67 
1800 93,88 
1900 99,10 
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2200 114,75 
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Obr. 98 a 99 zobrazují celkový ztrátový výkon vůči indikovanému výkonu motoru. 
Závislost je lineární z toho důvodu, že byl k dispozici pouze jeden spalovací tlak a to 
pro otáčky 2200 ot/min. Z tohoto spalovacího tlaku byl poté dopočítán indikovaný 
výkon motoru i pro ostatní otáčky, což zapříčinilo lineární závislost. 
5.2.7 Podíl jednotlivých částí na celkových ztrátách ve ventil. rozvodu 
Obr.100 znázorňuje podíl jednotlivých částí na celkových ztrátách ve ventilovém 
rozvodu. Největší podíl na ztrátách ve ventilovém rozvodu měla vačková hřídel a 
ložiska. O něco menší ztráty byly způsobeny mezi vačkou a zdvihátkem ventilu. Ztráty, 
které vznikají mezi zdvihátkem ventilu a zdvihací tyčkou, nebyly do výsledného grafu 
uvedeny a to z toho důvodu, že byly zanedbatelné a v porovnání s ostatními částmi, kde 
vznikají ztráty, by v tomto grafu nebyly ani postřehnutelné. Ztráty, které vznikají mezi 
ventilem a vedením ventilu, jsou sice větší něž u zdvihátka ventilu a zdvihací tyčky, ale 
do grafu byly uvedeny spíše pro úplnost, protože je také není prakticky možné z grafu 
vyčíst. 
 
  
Obr. 100 Podíl jednotlivých částí na celkových ztrátách třením ve ventil. rozvodu 
 
 
 
 
 
 
0%
10%
20%
30%
40%
50%
60%
70%
80%
90%
100%
1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000 2100 2200
Otáčky klikového hřídele [ot/min]
Po
dí
l n
a 
ce
lk
ov
ýc
h 
zt
rá
tá
ch
 tř
en
ím
ztráty mezi vačkovou hřídelí a ložisky 
ztráty mezi vačkou a zdvihátkem ventilu 
  ztráty v uložení vahadla 
ztráty mezi vahadlem  
a dříkem ventilu 
ztráty mezi zdvihací tyčkou a vahadlem 
ztráty mezi ventilem  
a vedením ventilu 
Vysoké učení technické v Brně                                                                          Bc. Martin Mačuga 
Fakulta strojního inženýrství  
Brno, 2010  65 
DIPLOMOVÁ PRÁCE
6. Navržení vhodných úprav vedoucích ke snížení mech. ztrát 
Snížení ztrát zmenšením předpětí pružiny: 
 
Jednou z možností, jak snížit vypočítané ztráty ve ventilovém rozvodu, bylo snížit 
předpětí ventilové pružiny, což ve vytvořeném modelu v programu ADAMS znamenalo 
změnit instalační délku pružiny a to parametrem pvs_installation_length.  
Tímto parametrem bylo sníženo  předpětí pružiny asi o 10 %.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 101 Předpětí ventilové pružiny snížené přibližně o 10% 
 
Po přepočítání celkového ztrátového výkonu bylo zjištěno, že ztráty ve ventilovém 
rozvodu byly tímto sníženy přibližně o 3,5 %. 
   
Obr. 102 Snížení celkového ztrátového výkonu přibližně o 3,5 % 
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Snížení ztrát konstrukční úpravou zdvihátka ventilu nebo vahadla: 
 
Další možností snížení ztrát bylo konstrukční řešení, při kterém bylo upravováno 
zdvihátko ventilu nebo vahadlo. Umístěním tzv. kladičky (kladky) v místě dotyku 
vzniká valení a vzhledem k tomu, že odpor proti valení bývá mnohem menší než třecí 
síla při smykovém tření, je touto úpravou možné snížit třecí ztráty. U vahadla by se 
kladička dala umístit na konec vahadla v místě dotyku s dříkem ventilu (viz. obr. 103), 
ale vzhledem k tomu, že jsou v tomto místě u OHV rozvodu ztráty třením docela malé, 
nemělo by to moc smysl. U zdvihátka ventilu, které je v kontaktu s vačkou, jsou ztráty 
podstatně větší a umístění kladičky na konec zdvihátka ventilu už určité viditelné 
snížení ztrát přineslo. Kladička se ve zdvihátku uloží na čep (viz obr. 104).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   Obr. 103 Kladička na vahadle ventilu [31]      Obr. 104 Kladička na konci zdvihátka  
                                                                                              ventilu [30] 
 
Tato úprava byla v ADAMS Engine provedena tak, že 
při výpočtu třecí síly mezi zdvihátkem ventilu a vačkou 
byl snížen součinitel tření na 0,015, což by mohlo 
odpovídat kontaktu mezi vačkou a kladičkou. Když 
poté byla provedena analýza pro sací a výfukovou sekci 
s touto úpravou, celkové ztráty se ve ventilovém 
rozvodu snížili asi o 19%. Tato konstrukční úprava se u 
traktorů ale prakticky nepoužívá, protože se zde snaží o 
co nejjednodušší konstrukční řešení (např. firma Zetor 
Tractors stále používá klasické tuhé zdvihátko ventilu). 
Kladičková zdvihátka je možné třeba vidět u 
nákladních automobilů SCANIA (viz obr. 105), ale 
s kladičkou umístěnou např. na vahadle se můžeme ve 
velké míře setkat i u osobních automobilů. 
 
                                                                                        
                                                                                       Obr. 105 Kladičková zdvihátka                          
                                                                                 nákladního automobilu SCANIA [26] 
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Jak již bylo uvedeno, touto úpravou se celkový ztrátový výkon snížil asi o 19 %, ale 
vzhledem k tomu, že je nejpravděpodobnější, že se to u traktoru nepoužije, je zde 
uvedeno porovnání celkového ztrátového výkonu v místě mezi vačkou a zdvihátkem 
pouze pro zajímavost. 
 
 
Obr. 106 Snížení ztrátového výkonu v místě vačka-zdvihátko 
 
Snížení ztrát ovlivněním maziva: 
 
Další možností snížení ztrát, kterou bych zde chtěl zmínit, je ovlivnění maziva. 
Důležitou veličinou je viskozita, která vyjadřuje velikost vnitřního tření v kapalině. 
Použitím oleje s nižší viskozitou je možné dosáhnout snížení ztrát, protože pokud je 
viskozita nižší, tak to znamená, že je menší vnitřní tření v oleji a tím se sníží třecí ztráty. 
V současné době se používají výhradně vícestupňové oleje (pro celoroční provoz) 
s označením např. 0W-40 
 5W-40 
 5W-50 
 10W-40 
 15W-40 
Toto označení je kombinací zimní a letní třídy. 
Čím nižší je označení, tím nižší je viskozita oleje, což znamená, že by mělo být 
dosaženo určitého snížení třecích ztrát ve ventilovém rozvodu. Podobně je tomu i u 
teploty oleje. Jelikož pokud teplota narůstá, tak viskozita maziva klesá, z čehož 
vyplývá, že při vyšší teplotě oleje by se měly třecí ztráty snížit. Pokud tedy chceme 
snížit ztráty, je potřeba zvolit olej s vhodnou viskozitou, ale musí být brán zřetel i na 
ostatní požadavky, jako např. tloušťka mazacího filmu. Na obr.107 můžeme dobře vidět 
závislost součinitele tření na jednotlivých parametrech. 
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μ….součinitel kluzného tření 
η….dynamická viskozita maziva 
v….třecí rychlost 
p….měrný stykový tlak 
h….tloušťka mazací vrstvy 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 107 Stribeckova křivka – závislost třecích ztrát na jednotlivých parametrech [5] 
 
Snížení ztrát použitím valivých ložisek: 
 
Další možnost, která by mohla přinést snížení třecích ztrát, je použít místo kluzných 
ložisek ložiska valivá. Oproti kluznému tření v místech styku jsou u valivých ložisek 
mezi válcové plochy čepu a pánve vloženy valivé elementy a vzniká valivé tření, které 
je nižší než tření v kluzném ložisku. Výhodou valivých ložisek je, že tření při rozběhu je 
prakticky stejné jako za chodu. Ale nevýhodou, že mají větší průměry než ložiska 
kluzná a obvykle mají i větší hmotnost. Kluzná ložiska můžou mít vedle jednoduchosti 
a ceny i jiné výhody jako úsporu místa, menší hmotnost, větší únosnost, žádné 
pohybující se díly, tichý chod atd. Určitě by z hlediska snižování ztrát bylo 
nejvýhodnější používat výhradně valivá uložení, ale to s sebou přináší řadu dalších 
výrobních komplikací. 
 
Snížení ztrát povrchovými úpravami součástí ventilového rozvodu: 
 
Určitou cestou ke snížení ztrát mohou být i různé povrchové úpravy součástí 
ventilového rozvodu. Jedná se např. o povrchové laserové kalení, které vede ke zvýšení 
otěru-vzdornosti a snížení tření. Další metodou jsou diamantové povlaky DLC, což vede 
také ke zvýšení otěru-vzdornosti. Takových metod je celá řada a některé z nich jsou 
teprve ve fázi zkoumání, ale bližší informace o těchto metodách by už byly nad rámec 
této diplomové práce. 
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7. Závěr 
Mechanické ztráty ovlivňují činnost každého spalovacího motoru. Není možné, aby tyto 
ztráty ze spalovacího motoru byly úplně odstraněny, ale vždy existuje nějaká možnost, 
jak je co nejvíce minimalizovat. Hlavním faktorem, který způsobuje mechanické ztráty 
v motoru, je tření, které je možné snížit různými úpravami povrchů jednotlivých 
součástí ventilového rozvodu, kvalitou mazání nebo třeba konstrukčními úpravami 
některých částí ventilového rozvodu. 
V této diplomové práci byl výpočtu mechanických ztrát ve ventilovém mechanismu 
podroben motor od firmy Zetor Tractors. Tento výpočet byl proveden v prostředí Multi 
Body Systému ADAMS. 
Byl vytvořen model ventilového rozvodu OHV pro jeden válec se sacím ventilem a poté 
byl výpočtem zjištěn ztrátový výkon v tomto modelu. Po vynásobení tohoto ztrátového 
výkonu čtyřmi (čtyřválcový motor), byl získán ztrátový výkon pro celou sací sekci. 
Stejným způsobem to bylo provedeno i pro výfukovou sekci. Po sečtení ztrátového 
výkonu celé sací sekce a celé výfukové sekce byl získán celkový ztrátový výkon 
ventilového rozvodu. 
Největší ztráty byly způsobeny v ložiskách vačkového hřídele a pouze o něco menší 
ztráty byly způsobeny v kontaktu vačky a zdvihátka ventilu. Poté stojí ještě za zmínku 
ztráty v uložení vahadla ventilu, avšak v dalších částech už byly ztráty malé. 
Pro lepší názornost byl ještě ztrátový výkon ve ventilovém rozvodu přepočítán na tzv. 
FMEP, což je možno si představit jako tlak, který by působil na píst a způsobil stejné 
ztráty jako celý ventilový rozvod. 
Důležité je porovnání indikovaného výkonu motoru se ztrátovým výkonem ventilového 
rozvodu. Z dodaného spalovacího tlaku pro motor Zetor byl vypočítán indikovaný 
výkon pro jednotlivé otáčky a ten byl porovnán s celkovým ztrátovým výkonem 
ventilového rozvodu. Z tohoto porovnání bylo zřejmé, že ztrátový výkon ventilového 
rozvodu je vůči indikovanému výkonu motoru prakticky zanedbatelný. 
V závěrečné části byly provedeny úpravy pro snížení ztrát ve ventilovém rozvodu. 
Zmenšením předpětí ventilové pružiny bylo dosaženo snížení ztrát asi o 3,5 %. Poté 
ještě úpravou zdvihátka ventilu, a to přidáním kladičky na jeho spodní část, byly 
sníženy ztráty asi o 19 %, ale jak bylo u této úpravy uvedeno, u traktorů se to prakticky 
nepoužívá. 
Další snížení ztrát může být docíleno ovlivněním maziva, neboli volbou oleje s nízkou 
viskozitou. Motory traktorů mají ovšem jiné požadavky na olej než motory osobních 
automobilů a většinou se zde používají oleje, které nemají příliš nízkou viskozitu. 
Stejně tak by snížení ztrát mohla přinést výměna kluzných ložisek vačkového hřídele za 
ložiska valivá. Valivá ložiska se někdy používají u vačkových hřídelů osobních 
automobilů, ale u traktorů se ve většině případů používají ložiska kluzná. Z důvodu 
konstrukčních problémů (např. skládaný vačkový hřídel) se budou nejspíše používat i 
nadále. 
Metodami s velkým potenciálem pro snížení ztrát mohou být různé povrchové úpravy 
jednotlivých částí ventilového rozvodu. Jsou to metody, které zvyšují otěruvzdornost 
materiálu a tím snižují i ztráty. Mohou to být metody jako povrchové laserové kalení 
nebo diamantové povlaky (DLC). Většina těchto metod je ve fázi zkoušení, ale určitě 
poskytují vylepšení materiálů a jejich uvedení bude záležet na nákladovosti výroby a 
dalších kritériích.     
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9. Seznam použitých zkratek a symbolů 
Symbol Jednotka Název 
 
dZ [m] průměr drátu 
D [m] vrtání 
DS [m] střední průměr pružiny  
F [N] zatížení pružiny 
FN [N] normálová síla 
FO [N] síla působící v ose ojnice 
FP [N] síla od tlaku plynů 
Ft [N] tangenciální síla 
FT [N] třecí síla 
FMEP [Pa] friction mean effective pressure  
G [MPa] modul pružnosti ve smyku 
h [m] tloušťka mazací vrstvy 
k [N/m] tuhost pružiny 
l [m] délka ojnice 
L [m] zdvih 
Mt [N.m] točivý moment klikového hřídele 
MT [N.m] třecí moment 
n [ot/s] počet otáček za sekundu 
nC [-] počet otáček za jeden cyklus 
nZ [-] počet činných závitů  
p [Pa] měrný stykový tlak 
pS [Pa] spalovací tlak 
P [kW] výkon na klikovém hřídeli  
PZ [W] ztrátový výkon 
r [m] poloměr kliky 
R [m] rameno síly 
s [m] deformace (stlačení) pružiny 
S [m2] plocha pístu 
v [m/s] třecí rychlost 
VZ [m3] zdvihový objem 
W [J] práce za jeden cyklus 
α [°] natočení klikového hřídele 
β [°] úhel odklonu ojnice 
η [Pa.s] dynamická viskozita maziva 
λ [-] klikový poměr 
μ [-] součinitel kluzného tření 
ω [rad/s] úhlová rychlost 
 
ADAMS – Automatic Dynamic Analysis of Mechanical Systems 
HRC – zkouška tvrdosti dle Rockwella diamantovým kuželem (zatěžovací síla 1500N) 
OHV – Over Head Valve 
OHC – Over Head Camshaft 
MBS – Multi Body System 
